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摘要：由于装配误差或重力等原因，挤压油膜阻尼器在实际使用中难以避免产生静偏心。为了研究静偏心对挤压油膜阻尼器

减振特性的影响，基于广义雷诺方程推导出静偏心条件下挤压油膜阻尼器雷诺方程并建立了静偏心挤压油膜阻尼器 - 转子系统

的动力学模型，随后运用数值积分获取静偏心下转子系统的非线性响应。研究表明：转子进动半径随着静偏心增大而减小；静偏心

显著影响转子轴心轨迹，静偏心时转子轴心轨迹在大多数转速下近似为椭圆而不再是圆，静偏心下突加不平衡响应瞬态振幅远高

于无静偏心条件下瞬态振幅。
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Abstract: Due to the assembly error or the weight, the static eccentricity can't be avoided in use of SFD (Squeeze Film Damper). To
research the effects of static eccentricity on vibration characteristics of the SFD, the Reynolds equation of SFD under conditions of static
eccentricity was derived based on generalized Reynolds equation,, and a dynamic model of the SFD with static eccentricity- rotor system
was established. Then, the nonlinear response of the rotor system under conditions of static eccentricity was obtained by using numerical
integration. The results show that the rotor precession radius decreases with the static eccentricity; the static eccentricity has a marked
influence on the rotor shaft orbit, when there is static eccentricity, the rotor shaft orbit is close to ellipse instead of circle at most speeds, and
the instantaneous amplitude of sudden unbalance response is far above that without static eccentricity.
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0 引言

挤压油膜阻尼器（SFD）凭借减振效果明显，结构

简单等优点[1]，在当前主流航空发动机中广泛应用。针

对挤压油膜阻尼器动力学特性，国内外学者展开了广

泛研究[2-5]。同时为了预测以及改善 SFD 的动力学特

性，国内外学者对 SFD- 转子系统进行了诸多研究。

Holms[6]于 1972 年采用短轴承近似理论与 仔 油膜假

设，对带 SFD 的刚性转子响应的研究表明，轴承参数

较小时很难稳定运行；Humes[7]于 1977 年采用短轴承

近似理论，对 SFD 刚性转子的运动规律的研究表明，

在很高的负压作用下，油膜依然起作用，同时试验测

得的最大压力小于理论值；Zeidan 等[8]于 1990 年对存

在空穴情况下油膜压力的分布的研究表明，空穴对油

膜力分布具有非常明显的影响；刘方杰[9]于 2000 年对

挤压油膜阻尼器失效判据进行了试验论证；周海仑、
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罗贵火等 [10] 于 2013 年对挤压油膜阻尼器—滚动轴

承—转子耦合系统响应的研究表明，子系统当转速较

高、支承刚度较大或挤压油膜阻尼器油膜间隙较大

时，转子系统容易出现拟周期运动。但是以上大多数

研究是在理想条件下进行，即假设油膜环的静态间隙

是完全均匀的，对带有初始偏心的挤压油膜阻尼器动

力学特性研究相对缺乏，而且在实际应用中，加工误

差、装配误差、转子自重、机动飞行等因素难免使挤压

油膜阻尼出现静偏心，虽然采用多种措施，如改善加

工与装配工艺，对转子自重采用预置偏心的方法来抑

制静偏心，但是现实条件下静偏心仍然难以避免[11]。

目前对于静偏心的研究大多通过试验分析其对结构

响应的影响，如刘占生[12]、刘展翅[13]等均研究了静偏心

对挤压油膜阻尼器转子抗振性能的影响；Holmes[14]则

通过试验发现，阻尼器静偏心可能导致转子出现次谐

振动等。而数值计算研究较为缺乏。

本文为了分析静偏心对阻尼器以及转子抗振性

能的影响，建立了包含静偏心项的挤压油膜阻尼器雷

诺方程，并将其代入 Jeffcott 转子模型，分析静偏心对

转子系统的影响，以期为挤压油膜阻尼器的理论、设

计与应用研究提供理论支持和指导。

1 静偏心下的 SFD

在理想状态下，典型的定心式 SFD 工作状态如

图 1（a）所示，油膜轴颈的进动中心与油膜环中心相

重合；阻尼器的静偏心是指转子在静止状态时，油膜轴

颈中心与油膜环中心之间有一偏心量，如图 1（b）所

示[11]。在含有初始静偏心状态下，SFD 在工作中油膜

轴颈的进动中心将不再与油膜环中心 Ob 点相重合，

而是围绕 Oo 进动。

2 静偏心 SFD雷诺方程的建立

对于挤压油膜阻尼器，描述油膜压力与轴承运

动、轴承几何尺寸以及滑油物性之间的关系，可按如

下广义雷诺方程[15]

坠坠x
籽h3

滋
坠p坠x蓸 蔀+ 坠坠z
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滋
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在滑油不可压缩、定黏度条件下，雷诺方程简化为

坠坠x h3 坠p坠x蓸 蔀+ 坠坠z h3 坠p坠z蓸 蔀=6滋（u2-u1）
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根据式（2）推导出建立包含静偏心项的雷诺方

程，限于篇幅，直接给出包含静偏心项的挤压油膜阻

尼雷诺方程
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式中各物理量如图 2 所示。Ob 为油膜环中心；Oe
为油膜轴颈中心初始位置；Oj 为任一时刻油膜轴颈中

心位置；h 为油膜厚度；滋 为滑油动力黏度；rb、rj 分别

为油膜环以及轴颈半径；

c 为油膜半径间隙；Ob-Oe
为初始静偏心，以 e1 表

示；Oj-Oe 为进动偏心，以

e2 表示；棕 为进动角速

度；u1、u2 分别为油膜环

及油膜轴颈圆周速度；

v1、v2 分别为油膜环及油

膜轴颈径向速度。

本文采用短轴承近似，式（3）可简化为

p（兹2,z）= 6滋（e2 棕 sin 兹3+e觶 2 cos 兹3）
h3 （z2- L2

4
） （4）

为了验证本文所建雷诺方程的准确性，将计算结

果与 Fluent 仿真作对比，采用参数如下：rb=20 mm，

l=5.3 mm，c=0.14 mm，e1=0.014 mm，e2=0.028 mm，

滋=0.2 Pa·s，棕=100仔 rad/s。

计算结果验证如图 3 所示。从图中可见，在油膜

（a）无静偏心 （b）含静偏心

图 1 不同条件下 SFD工作状态

图 2 静偏心条件下 SFD

运动情况
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轴颈进动的 1 个周期内，本文所求结果与 Fluent 仿真

结果较为一致，精度较高，其最大计算误差为 5%。

3 SFD－转子系统的动力学模型

3.1 转子模型

SFD- 转子系统结构如 4 所示。图中 L 代表油膜

宽度，C 代表油膜间隙。SFD- 转子系统动力学模型如

图 5 所示。

根据运动学方程建立动力学方程[16]

mDx咬 D+cDx觶 D+kS（xD-xB）=mDe滋 棕2 cos 棕t

mDy咬 D+cDy觶 D+kS（yD-yB）=mDe滋 棕2 sin 棕t

mBx咬 B+ kS

2
（xB-xD）+

ka

2
xB=fx

mBy咬 B+ kS

2
（yB-yD）+

ka

2
yB=fy

扇

墒

设设设设设设设设设设设缮设设设设设设设设设设设

（5）

式中：mD 为转子圆盘处的集中质量；cD 为由于空气动

力学产生在转子圆盘处的黏性阻尼；kS 为转子轴的刚

度；(xD, yD)为圆盘在固定坐标系中的坐标；(xB, yB)为转

子轴径在固定坐标系中的坐标；e滋 为圆盘的质量偏

心；棕 为转子转速；mB 为转子在转子轴颈处的集中质

量；ka 为弹性支承的刚度；fx 和 fy 为挤压油膜阻尼器

在 x 和 y 方向对轴径的挤压油膜力，由所求油膜压力

积分得到，同时只要给定 e1 便可以模拟不同静偏心

下转子系统响应。

3.2 计算参数

本文参照文献[16]选取转子系统的参数：mD=

5 kg，cD=2.4867 N·s/m，kS=1.2×106 N/m，e滋=4×10-5 m，

mB=0.5 kg，ka=3×105 N/m，R=0.03 m，L=8.3×10-3 m，

C=2×10-4 m，滋=5×10-3 Pa·s。

为了得到挤压油膜阻尼器转子系统的响应，采用

Newmark-β 法进行求解，油膜力采用短轴承和

Reynolds 边界条件假设得到，同时为了处理挤压油

膜阻尼器带来的非线性力，采用 Newton-Raphson 迭

代法求解。

3.3 仿真验证

为了验证本文计算方法准确性，将所求得雷诺方

程中初始静偏心置为 0，则转子模型便退化为无静偏

心情况，在此条件下，采用数值积分计算转子加速、减

速下响应并将仿真结果与文献[16]进行对比，结果如

图 6 所示。图中 姿=棕/ kS/mD姨 ，代表转速比。从图中可

见，除了在双稳态处本文与文献求解有所差异，其余

处二者一致，验证了本文计算方法的准确性。

4 静偏心对 SFD－转子系统的影响

4.1 静偏心对转子轮盘响应幅值的影响

为了解静偏心对转子轮盘响应幅值的影响，以转

图 3 计算结果验证

图 4 SFD与转子系统结构

图 5 SFD- 转子系统动力学模型

弹性支承

挤压油膜

L

C

mDe滋棕2

mD

cD

kS

2
kS

2

mB mB

k a

2
ka

2fS fS

图 6 计算结果验证
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子加速为例，仿真计算了不同静偏心下转子圆盘在水

平方向与竖直方向的响应，其中圆盘质量偏心为

e滋=1×10-5 m，静偏心沿水平方向正向。

为了更加清晰描述转

子圆盘响应情况，采用多

个参数描述转子轮盘处响

应，各参数意义如图 7 所

示。以 x 向为例解析其中

参数的意义，图中，“o”代

表油膜环中心，“*”代表轴

颈进动中心，“△”代表静

偏心下轴颈中心初始位

置，椭圆代表轮盘处轴心

轨迹。xb 为进动时水平方向距 Ob 的间距，描述轮盘响

应时水平偏离发动机轴线最大间距；xe 为进动时水平

方向距 Oe 的最大间距，描述轮盘响应时水平偏离初

始位置最大间距；xe 为进动时水平方向距 Oe 的最大

间距，描述轮盘响应时水平方向进动最大半径。y 向

意义与 x 方向相同，并且易得 y 向 yb=ye=yo。

转子轮盘响应如图 8 所示。在静偏心方向（水

平），从图 8（a）中可见，随着静偏心比增大，轮盘中心

距发动机轴线间距逐渐增大；从图 8（b）中可见，可知

距初始位置间距在第 1 阶临界转速处随静偏心比增

大而减小，第 2 阶则随静偏心比增大而增大，第 1、2

阶结论相反的原因是转子在较小转速时静偏心力起

主导作用，此时进动中心在初始位置附近，而在第 2

阶随着转速提高，油膜力起主导作用，使进动中心远

离初始位置滑向发动机轴线处，故静偏心比越大进动

中心距初始位置距离越大；从图 8（c）中可见，水平进

动半径，静偏心增大会使转子进动半径减小，其减小

幅度在临界转速处尤为明显；从图 8（d）中可见竖直

方向响应，在垂直与静偏心方向，由于 yb=ye=yo，故距

发动机轴线间距、距初始位置间距、进动半径均随静

偏心比增大而减小。同时，对比图 8（a）、（d）可知，在

不同方向轮盘进动半径随静偏心增大衰减程度不同，

在水平方向轮盘进动半径衰减明显高于竖直方向的，

这将使转子在静偏心条件下协调进动轴心轨迹由圆

变为椭圆，椭圆短轴平行于静偏心方向。

4.2 静偏心对轴心轨迹的影响

为了分析静偏心对转子系统轴心轨迹影响，分别

在不同静偏心比条件下对比挤压油膜阻尼器处轴心

轨迹，图 9(a)~14(a)中“o”代表发动机轴线，“△”代表

静偏心下轴颈中心初始位置，“*”代表轴颈进动中心，

“--”代表间隙圆。为了更加明晰显示进动轨迹，横坐

标以 xB+e1 表示。

当挤压油膜阻尼器转子系统在无静偏心条件下

进动形式为稳态圆（如图 9 所示）时，随着静偏心逐渐

增大，如图 10 所示，挤压油膜阻尼器转子系统的轴心

轨迹进动轨迹由圆逐渐变成椭圆，椭圆短轴与静偏心

方向平行，同时也可以发现转子进动中心并不在初始

位置“△”处，而在发动机轴线与轴颈初始位置之间。

当挤压油膜阻尼器在无静偏心条件下以拟周期

（如图 11 所示）进动时，逐渐增大静偏心，当静偏心比

为 0.26 时（如图 12 所示），转子响应变为 4 周期运

动，继续增大静偏心比，如图 13 所示，转子响应又恢

复为拟周期，当偏心比增加至 0.5 时（如图 14 所示），

图 7 转子轮盘处响应

（a）水平距轴线值

（b）水平距初始位置值

（c）水平进动半径

（d）竖直方向

图 8 转子轮盘响应
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（a）轴心轨迹 （b）Poincar佴 截面

图 9 棕=205 rad/s、e滋=4×10-5、e1/c=0 时转子系统响应

转子响应变为周期运动，其后增大静偏心比，转子响

应一直维持周期运动。

4.3 静偏心对突加不平衡响应的影响

为了分析静偏心对转子突加不平衡响应的影响，

分析了无静偏心条件与偏心比为 0.6 时转子的突加

不平衡响应特性，其中轮盘位移为 rd= xd

2
+yd

2姨 ，在进

行仿真计算时转子偏心距 e滋 由 2×10-5 m 增加为 4×

10-5 m，转速为300 rad/s，图 15（a）、16（a）中“*”代表偏

心距为 2×10-5 m 转子稳态响应时进动中心，“o”代表

偏心距为4×10-5 m时转子稳态响应时进动中心。

对比不同条件下转子位移幅值响应可知，在包含

静偏心条件下转子系统的突加不平衡过程恢复时间

（a）轴心轨迹 （b）Poincar佴 截面

图 10 棕=205 rad/s、e滋=4×10-5、e1/c=0.5 时转子系统响应

（a）轴心轨迹 （b）Poincar佴 截面

图 11 棕=1300 rad/s、e滋=4×10-5、e1/c=0 时转子系统响应

（a）轴心轨迹 （b）Poincar佴 截面

图 12 棕=1300 rad/s、e滋=4×10-5、e1/c=0.26 时转子系统响应

（a）轴心轨迹 （b）Poincar佴 截面

图 13 棕=1300 rad/s、e滋=4×10-5、e1/c=0.35 时转子系统响应

（a）轴心轨迹 （b）Poincar佴 截面

图 14 棕=1300 rad/s、e滋=4×10-5、e1/c=0.5 时转子系统响应

（a）轴心轨迹 （b）轮盘响应幅值

图 15 无静偏心下转子系统突加不平衡响应

46



赵项伟等：静偏心对挤压油膜阻尼器减振特性影响的数值分析第 3 期

更短，但静偏心下转子瞬态振幅远高于理想条件，说

明静偏心减弱了挤压油膜阻尼器抑制突加不平衡响

应效果，对比不同条件下转子轴心轨迹可知，在静偏

心条件下，转子系统突加不平衡响应轴心轨迹是非对

称、杂乱的。与此同时，相比于理想条件，突加不平衡

响应后静偏心状态下转子系统进动包含了再次定心

这一过程，如图 16（b）所示。转子在突加不平衡响应

前后进动中心并不重合，导致静偏心下转子系统在突

加不平衡后响应更加难以预测。

5 结论

建立了包含静偏心的挤压油膜阻尼器 - 转子系

统动力学模型，运用数值分析仿真计算了不同静偏心

下转子系统的响应，并与无静偏心下转子系统响应对

比分析，得到以下结论：

（1）在平行于静偏心方向，转子进动半径随着静

偏心增大而减小，距发动机轴线间距随静偏心增大而

增大；在垂直于静偏心方向，转子进动半径与距发动

机轴线间距均随静偏心增大而减小。

（2）静偏心显著影响转子系统的轴心轨迹。当转

子系统在理想条件下作稳态圆进动时，其轴心轨迹随

着静偏心增大，由圆逐渐变为椭圆；当转子在理想条件

下作非协调进动时，其轴心轨迹随静偏心增大，运动形

式按照拟周期—多周期—拟周期—周期进行变化。

（3）在静偏心下挤压油膜阻尼器 - 转子系统突加

不平衡响应瞬态响应幅值远高于无静偏心时，并且转

子系统进动包含了再次定心过程。
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